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第１章 緒 論 
1.1 ガスヒートポンプ  
本研究では，Fig.1.1 に示すガスヒートポンプを研究対象として取り上げた．一般的な
電気式ヒートポンプでは，圧縮機は電動モータにより駆動されている．これと比較して
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Fig1.4 Structure of multiple vane compressor 
Fig.1.5 Surface profile on cylinder compression part of on-market product 








    
    
  
    
  
   
  













Fig.1.7 Example of damage sample in development period 

















































2.2.1  圧縮機，潤滑油，冷媒 
 供試圧縮機としては，諸元を Table2.1 に示すマルチベーン式圧縮機を用いた．シリン
ダの材質は鋳鉄 FC200 で，断面は Fig.1.3 に示したようにだ円形状である．ベーンの材
質は高 Si 含有アルミニウム合金 ASTM A390 で，先端はクラウニングが施されている．
ロータの材質はクロムモリブデン鋼 SCM415H である．材質の成分を Table2.2～2.4 に示
す． 
潤滑油には，摩耗防止剤としてリン酸エステルを配合したポリアルキレングリコール














 なお，計測された分離電圧値は，印加電圧に対する百分率で定義される分離度 SD に
て表す．また，計測電圧，分離度ならびに接触間の電気抵抗の関係を Fig.2.4 に示す． 
 
2.3 サイクル内油膜形成状態 
冷房標準条件下（室内側乾球温度 27℃，湿球温度 19℃，室外側乾球温度 35℃，湿球





対する百分率で定義される分離度（Separation Degree，以下 SD と略す）として表してい
る． 
図より SD は，吸入工程のロータ角度 30°から急速に上昇し，ほぼ完全分離状態に
至った後，圧縮工程が始まるロータ角度 80°あたりから低下し，90～100°でいったん












た．ここでの分離度 SD は Fig.2.7 に示すように，ロータ角度 90°から 150°までの圧縮























に至るまで ASD が急激に増加し，これ以上において ASD はほぼ一定となっている．す








を促し ASD が増加したと考えられる． 
 
2.4.4 吸入圧力の影響  





































JIS B 8627 で定める冷房・暖房各 6 条件，室内機容量 14.4，11.6，9.9，7.1，4.5，2.8kW























Figure 2.17 に 1500 時間運転後のベーン 5 枚の平均摩耗量を示す．吸入圧力の増加に
伴い，摩耗量が増大することが分かる．すなわち，分離度が不良であった低回転速度，
高吸入圧力時にベーン摩耗が急激に増大することを確認した． 
なお，Fig.2.15 において回転速度 1500rpm の条件で吸入圧力を 0.6～1.0MPa に変化さ
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Diameter, mm 56.2 
Length of offset, mm 3.8 
Surface roughness Rq, µm 0.04 
 
Table 2.1 Dimension of multiple vane compressor 
Cylinder 
Major axis, mm 77 
Minor axix, mm 56 
Width 36 
Surface roughness Rq, µm 0.50 
Hardness, HV10 205 
Thermal conductivity, W/m･K 79 
 
Vane 
Thickness, mm 3.6 
Vane tip radius, mm 3.5 
Surface roughness Rq, µm 0.40 
Hardness, HV10 149 





C Si Mn P S Cr 
3.2～3.5 2.2～3.2  3.2～3.5  0.1 0.12 0.15～0.3 
 
Table 2.2 Chemical composition of FC200 
Si Cu Mg Zn Fe Ti Al 
16.3  4.6. 0.53  0.03 0.16 0.01 Balance 













Table2.3 Chemical composition of A390 
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Fully separated by oil film 





Fig.2.5   Variation in separation degree with rotor angle 
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Fig.2.7 Definition for Average separation degree ASD 




















Rotor angle θ, degree 
Compression period
120 150 90 
  













Flow control valve 
Expansion valve 
Rotational speed N, rpm 1000～3000 
Suction pressure Ps, MPa 0.4～0.7 
Discharge pressure Pd, MPa 1.8～2.4 
Suction super heat Tsh, ℃ 3～30 
Oil circulation ratio OCR, mass % 0～10 
 





















Suction superheat Tsh, ℃ 
Fig.2.9 Effect of suction superheat on ASD 





























Oil circulation ratio OCR, % 
Fig.2.10 Effect of oil circulation ratio on ASD 





























Rotational speed N, rpm 
Fig.2.11 Effect of rotational speed on ASD 





























Suction pressure Ps, MPa 
Fig.2.12 Effect of rotational speed on ASD 





























Discharge pressure Pd，MPa 
Fig.2.13 Effect of discharge pressure on ASD 
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Low temperature 27 / 24 27 / 24 20 / 15 7 / 6 
Standard 27 / 19 35 / 24 20 / 14.5 2 / 1 










      
  
      




    
  
  
    
  
  
    












Fig.2.15 Average separation degree under operating conditions for air 
conditioning system  














































Flow control valve 
Expansion valve 
Rotational speed  N,  rpm 1500 
Suction pressure  Ps,  MPa 0.6, 0.7, 1.0 
Discharge pressure  Pd,  MPa 2.5 
Discharge super heat  Tth,  ℃ 10 
Oil circulation ratio  OCR,  mass% 10 















Suction pressure Ps, MPa 
Fig.2.17 Wear amount of vane vs. suction pressure 

















































   Ps  ：圧縮機の吸入圧力    [MPa] 
 Pd  ：圧縮機の吐出圧力    [MPa] 
 Pcf  ：解析対象ベーン前縁圧縮室内圧力  [MPa]  
 Pcf  ：解析対象ベーン後縁圧縮室内圧力  [MPa] 
 Po  ：ベーン背部オイル室内圧力   [MPa] 
Pmeanc  ：圧縮室内平均圧力    [MPa] 
F1  ：ベーンスロット部抗力－ロータ外周側－  [N] 
F2  ：ベーンスロット部抗力－オイル室側－  [N] 
Fc  ：混合潤滑状態における接触抗力   [N] 
Fof  ：混合潤滑状態における油膜抗力   [N] 
Fτoil  ：油膜の流体抵抗力    [N] 
µ  ：摩擦係数     [‐] 
µb  ：境界摩擦係数     [‐] 
Fn  ：ベーン先端部シリンダへの押付力  [N] 
Vs  ：ベーン側面－ベーンスロット間摺動速度  [m/s] 
Vn  ：ベーン先端－シリンダ間摺動速度  [m/s] 
Q1  ：吐出ケースからオイル室までの流量  [m
3] 
Q2  ：オイル室から圧縮室までの流量   [m
3] 
ηn  ：ベーン先端部冷凍機油粘度   [Pa・s] 
η1  ：吐出ケースからオイル室までの冷凍機油粘度 [Pa・s] 
η2  ：オイル室から圧縮室までの冷凍機油粘度  [Pa・s] 
Cj  ：ロータージャーナル部の半径隙間  [m] 
Cr  ：サイドブロックとロータ間の平均隙間  [m]  
Ro  ：サイドブロック内オイル室の半径  [m] 
Rr  ：ロータ半径     [m] 
n1  ：Q1の油経路の並列経路数   [‐] 































)()( 111 ΛΛ ofc FFF +=                        (3.1) 
( ) 804.65 4104086.4 Λ−××= −Ekp cc
   [Λ＜4]        (3.2) 
0=cp                [Λ≧4]        (3.3) 


























































圧力を P，体積を V，比熱比をκとすると，P，V は断熱圧縮時において，式(3.6)
の関係を持つ． 

















                 (3.7) 
本項では式(3.7)を用い吐出圧力に達するまでのロータ角度毎の圧縮室内圧力を





























計算した結果を， Fig.3.4に示す．縦軸には油膜厚さと合成粗さの比である膜厚比 OFP  







計算では，吸入圧力の全領域において OFP は 3 以上の値となった．また，吸入圧力
が 0.8MPaまで上昇するにあたっては OFP が若干減少するものの，0.8MPa以上では吸
入圧力の上昇に伴い OFP が増加する．これは実験結果と逆の傾向となっている．また，
計算結果が示すように OFP が 3 以上であれば表面粗さに対して十分の油膜厚さが確保
されていることになり，一般的には接触電気抵抗法による ASD の値は 100％となる．こ






























11                              (3.9) 








































































PP         【θ ≦ θPmax】    (3.11) 
( )

























ピン側にはベーン材料である A390 を，ディスク側はロータ材料 (ロータスロット側)
である SCM415Hを用いた．潤滑油には冷凍機油であるポリアルキレングリコールをピ























































































いては全吸入圧力条件において OFP が 3以下の値となり，一般的に接触電気抵抗法に
よる ASP にて変化が現れる値となっており実験結果との整合性が見て取れる． 
以上のように，計算解析の高度化を実施した結果，実験結果と傾向がよく一致してお
り，ベーン先端油膜厚さ計算解析手法の妥当性が確認できた．また，実験結果において
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Fig.3.1 Dynamical model around vane 
P : Pressure 
F : Acting force of vane 
V : Velocity 
µ : friction coefficient 
η : Viscosity 
h :Oil film thickness 
Subscript 
n : The top of vane 
s : The side of vane 
c : Compression chamber 
f : Forward area of vane 
r : Rear area of vane 
1,2 : Point of acting point 








































Fig.3.2 Calculation procedure of conventional method  
Calculation of µ1F1 , µ2F2 
µF= µbFc+ Fτoil 
F= Fof(Λ)+ Fc(Λ)  
Fof  ：Oil film force calculated by infinite width theory 
Fc  ：Contact force calculated by GT model 
µb  ：Friction coefficient 0.1 1) 
Fτoil：Oil sheering force calculated by infinite width theory 
Calculation of Po 
By averaging between Ps and Pd 
Calculation of Pcf. Pcr 
By theoretical adiabatic compression equation  
Calculation of F1, F2 
By equation of force (y-direction) and moment 
Calculation of Fn 





Decision of η 
by reference to Fig.3 based on averaging T and P between suction 
 and discharge  
Calculation of hmin  
Fn= Fnof(Λ)+ Fnc(Λ)  
Fnof ：Oil film force calculated by Martin’s equation 





































Fig.3.4 Calculation results from parameters by conservative method 























































Fig.3.5 Pathway of oil 
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Fig.3.6 Comparison between theoretical values and experimental values 
Theoretical line 






Fig.3.8 Cross section of installed pressure sensor  
Copper washer Pressure sensor 
Cylinder Side block 












Fig. 3.9 Pressure measured by each sensor 


























Rotor angle, degree 










Fig.3.10 Variation in pressure with rotor angle 
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Fig.3.13 Friction coefficient on vane-slot 





Fig.3.14 Viscometer for refrigerant/oil mixture 
   
    
  
  









































Fig.3.15 Comparison between conventional method and improved method 
0 30 60 90 120 150 180 
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Conventional method 2)  
Improved method  
Suction pressure, MPa 





Fig.3.17  Improved calculation procedure  
Calculation of µ1F1 , µ2F2 
µF= µbFc+ Fτoil 
F= Fof(Λ)+ Fc(Λ)  
Fof  ：Oil film force calculated by infinite width theory 
Fc  ：Contact force calculated by GT model 
µb  ：Friction coefficient in boundary lubrication condition measured 
with pin-on-disk tester 
Fτoil：Oil sheering force calculated by infinite width theory 
Calculation of Po 
By equation of flow continuity 
Calculation of Pcf. Pcr 
By experimental formula 
Calculation of F1, F2 
By equation of force (y-direction) and moment 
Calculation of Fn 





Decision of η 
by reference to Fig.3 based on Tcf and Pcf 
Calculation of hmin  
Fn= Fnof(Λ)+ Fnc(Λ)  
Fnof ：Oil film force calculated by Martin’s equation 
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Fig.3.18 Compression chamber pressure from experimental formula 















Fig.3.19 Force applied from vane to vane slot 
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Fig.3.22 Calculation results from parameters by improved method 








































































































冷媒および冷凍機油については，第 2 章と同様に冷媒には HCFC-22を,冷凍機油には
ポリアルキレングリコールを用いている． 
圧縮機の運転条件は，標準的な冷房運転時を考え Table 4.2に示す条件とした．表中の
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Table 4.1 Dimension of multiple vane compressor 
Cylinder 
Major axis, mm 86 
Minor axis, mm 68 
Width, mm 42 
Rotor 
Diameter, mm 68.1 
Length of offset, mm 2.9 
Vane 
Thickness, m 3.6 
Number of vane 5 





Fig.4.1 Cross-section view of compression room 
Cylinder 
Suction hole 















Table 4.2 Test conditions 
Rotational speed N,  rpm 1500～3000 
Suction pressure Ps,  MPa(abs) 0.6 
Discharge pressure Pd,  MPa(abs) 2.1 
Suction superheat Tsh, ℃ 20 













Fig.4.3 Cross section of installed pressure sensor  
Copper washer Pressure sensor 





























Fig.4.5 Comparison between experimental line and theoretical line  
Over-compression loss 
Suction loss 
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Fig.4.7 Relation between over-compression and rotational speed  
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Fig.4.8 Existence and timing of pressure plus 
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Fig.4.10 Pressure propagation from other valve room 
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Fig.4.13 Effect of wave breaker seal (N: 3000rpm) 
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Fig.4.15 Method of turning discharge route length (N: 3000rpm) 
Valve room 
Discharge pressure 
Valve opening timing 
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V : Volume of valve room 

























Fig.4.17 Effect of discharge route length turning (N: 3000rpm) 
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及してきた．近年においては CO2 排出ガスの更なる低減の要望から，GHP においては
様々な効率改善がなされている．前述したようにヒートポンプにおける消費エネルギー



































圧縮機の仕様を Table 5.1 に，計測対象であるジャーナル軸受部の諸元を Table 5.2 に
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5.4.3 油膜パラメータと分離度の関係 
Figure 5.10 に，計算解析により求めた最小油膜厚さ hminと，軸と軸受の二乗平均平方
根粗さσj，σb より求まる合成粗さσの比で定義される油膜パラメータΛに対して，Table 


























通常なじみ運転に要する 20h の 2 倍以上をとった．また，損傷度は Table 5.6 に示す定
義にて 3 段階にて表した．すなわち，レベル 0 は試験後軸表面に異物が観察されなかっ
た状態，レベル 1 は軸の表面粗さに変化はないものの，軸表面に軸受材成分である銅の
付着が目視にて確認された状態，レベル 2 は明瞭な粗さの変化が観察された状態を指す．  
試験結果を同じく Table 5.5 に示すが，油膜パラメータΛ が 1 未満になると徐々に軸













にて 1.61，暖房にて 1.59 であった．クランク軸回転角度 0.5°毎の分離度計測結果を，
灰色にて表したものを Fig.5.11 に示す．なお，ある時刻において灰色の線幅が存在する
のは，Fig.5.5 に示したようにサイクル中分離度が変化するためである． 
Fig.5.11 より，5 分の時点で圧縮機が起動されたのと同時に，分離度が 1 近辺で保持
されている．また，起動直後約 3 分間は，Fig.5.5 に示したようなサイクル中分離度が 0
付近まで低下するような現象も確認されず，潤滑状態が良好であった． 
次に，暖房モードでの計測結果を Fig.5.12 に示す．暖房モードにおいては，起動後 1





















潤滑不良期間にて分離電圧が 0 ではなく，改善の効果が確認できた． 
次にヒータ取り付けによる改善効果を軸損傷の度合いで確認するため，冷媒回路内へ
の冷媒充填量を過剰にするなどの加速条件を加え，暖房モードでの起動，3 時間停止を
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Lubricant Polyvinyl ether VG68 




Diameter 32 mm 
Width 26 mm 
 
Crank shaft 
Diameter 45 mm 
Width 42 mm 
 
Table 5.1 Specification of compressor  

















































    






















Oil chamber Oil tube 
Pump 













Crank & drive shaft  
V  
Journal bearing  
 
 Rd Rp E 
① 1000 Ω 200 Ω 
1200 mV 
② 50 Ω 10 Ω 
 




Fig.5.5 Variation in separation degree with crank angle 






















Rotational speed rpm 2000, 4000 
Suction pressure MPa 0.8 
Discharge pressure MPa 1.8～3.6 
Oil temperature ℃ 20～65 
 





Fig.5.6 Effect of discharge pressure and rotational speed 





























Fig.5.7 Effect of discharge pressure and rotational speed 






















  Rotational speed  4000 rpm 
Suction pressure  0.7 MPa 





























Pi : Chamber pressure 
Ps : Suction pressure  




Ft: Tangentical force 




































Fig.5.9 Bearing load vs. crank angle  
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Level Deteriorate on surface of Journal 
0 No damage 
1 Attached bearing material 
2 
Roughness increase 
(Ra: 0.1µm→more than 0.5µm) 
 
Table 5.6 Level of surface damage 
Table 5.5 Conditions & results of durability test 
 
Conditions Results 
Width Oil Temp. Λ Level 
① 26mm 50℃ 1.0 0 
② 15mm 90℃ 0.6 1 
③ 9mm 90℃ 0.3 1 
④ 9mm 110℃ 0.17 2 
 




time In Out 
Unit ℃ ℃ hour 
Cooling 27 35 
6 





Fig.5.11 Variation in separation degree with time during cooling start-up 
process 
Time， min 



























Fig.5.12 Variation in separation degree with time during heating start-up 
process 
Time， min 
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Fig.5.14 Separation degree with heater at oil separator 
Time， min 



























 Current Improved 
Heater Without Equipped 
Results 
(Level) 2 0 
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